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Diplomsko delo opisuje izdelavo in preizkus delovanja naprave za merjenje 
neuravnoteženosti avtomobilskih turbokompresorjev. Naprava temelji na merjenju nihanja 
sile, ki obremenjuje ležaje pri vrtenju rotorja. Sila je sorazmerna z radialnim pospeškom 
ekscentričnega masnega središča rotorja. To nastane zaradi nehomogenosti materiala in 
toleranc pri mehanski obdelavi turbine. Merjenje radialnega pospeška je izvedeno s 
piezoelektričnim merilnikom. Izhodiščna točka za merjenje faznega zamika radialnega 
pospeška je določena z belo obarvano lopatico turbinskega kolesa.  
 
Cilj diplomske naloge je ugotoviti ali je mogoče s cenovno dostopnimi komponentami izdelati 
merilno napravo z dovolj visoko občutljivostjo za merjenje radialnega pospeška. Merilne 
naprave za merjenje dinamičnega neravnotežja, ki so na tržišču, dosegajo zelo visoko ceno. 
Ta pa je za malo mehanično delavnico oziroma domačega mojstra dostikrat nedostopna 
oziroma ekonomsko neupravičena. Kot merilnik radialnega pospeška je uporabljen enostaven 
diskast piezoelektrični pretvornik zvoka, katerega nihanje napetosti merimo z digitalnim 
osciloskopom. Optični čitalec, ki zaznava belo lopatico turbine,  pa sproži meritev napetosti. 
 
Diplomska naloga je razdeljena v tri glavne dele. Prvi del predstavlja fizikalne in matematične 
osnove, ki opisujejo nihanja telesa povezana z vibracijami. Drugi del je namenjen izvedbi 
merilne naprave. Tretji del pa je preizkus njenega delovanja z merjenjem neuravnoteženosti 
turbinskega kolesa srednje velikega turbokompresorja. Na podlagi meritev sklepamo o 
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The thesis describes the development and testing of a device for measuring car turbocharger’s 
unbalance. The device is based on measuring the oscillation of the force acting on rotor’s 
bearings. The force is proportional to the radial acceleration of the eccentric center of gravity 
of the rotor. This occurs mostly due to the non-homogenous material the turbine is made of. 
The radial acceleration is measured by a piezoelectric accelerometer. The starting point for 
measuring the phase shift of the radial acceleration is determined by a white colored blade of 
the turbine wheel. 
 
The goal of this thesis is to determine whether it is possible to create a measuring device with 
sufficient sensitivity of measurements, with affordable components. Machines for measuring 
dynamic unbalance on the market are very high priced. For a small workshop or home master 
the expense is economically unjustified. Used accelerometer is made of a piezoelectric 
beeper, which output voltage is measured with a digital oscilloscope. An optical sensor 
detects the white colored turbine blade. The sensor’s signal is then fed into the oscilloscope’s 
external trigger input.  
 
The thesis is divided into three main parts. The first part presents physical and mathematical 
background, describing the relationship between oscillations and vibrations. The second part 
is dedicated to the implementation of the measuring device. The third part tests its operation 
by measuring the unbalance of the turbine wheel of a medium-sized turbocharger. Based on 
measurements we conclude about the accuracy of the results and possible upgrades and 
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V današnjem času je človek v veliki meri odvisen od strojev, ki mu zagotavljajo boljše 
življenje, ker z njimi lažje in hitreje opravlja določena opravila, pri katerih mu lastna moč in 
hitrost ne zadostujeta. Mnogo teh strojev je med delovanjem posredno ali neposredno 
izpostavljenih znatnim vibracijam. V moderni industrijski dobi so se vrtljaji rotirajočih 
strojnih sestavnih delov oziroma pripadajoče vrtilne frekvence povzpele do take meje, da 
lahko pride do uničenja naprave zaradi vibracij še preden dosežemo mejo trdnosti materiala, 
kljub kvaliteti ter natančni izdelavi. V času pred industrijsko revolucijo so proizvajalci izpade 
počasi delujočih strojev v večini primerov omejili z ojačitvami obremenjenih delov. Z leti, ko 
so se materiali in njihova obdelava drastično izboljšali, posledično pa tudi tolerance izdelave, 
je postalo jasno, da ni več moč materiala tista, ki določa obstojnost in življenjsko dobo stroja, 
temveč njegova uravnoteženost. Utrujenost materiala je odvisna od števila ciklov obremenitve 
v času (povezano z vrtilno hitrostjo). Ta pojav zmanjša nominalno natezno trdnost materiala 
do te mere, da se pričakovana življenjska doba stroja v najboljšem primeru zmanjša, v 
najslabšem pa privede do samouničenja stroja z nepredvidljivimi posledicami. 
 V avtomobilski industriji so bili turbokompresorji prisotni že od nekdaj, čeprav v 
manjši meri kot danes. Zaradi okoljevarstvenih zahtev po čimbolj učinkovitih pogonih in čim 
nižjih izpustih strupenih plinov, so proizvajalci pričeli vgrajevati v avtomobile motorje 
manjših prostornin, podprte s turbokompresorji. S tem so jim povečali specifično moč, kljub 
nižji povprečni porabi goriva. Moderni avtomobilski turbodieselski motorji imajo vgrajene 
turbokompresorje manjših dimenzij (slika 1.1), katerih vrtilna hitrost pri maksimalni 







Slika 1.1: Primer manjšega modernega turbokompresorja 
(preslikano iz [1]) 
 
 Če rotor na sliki 1.2, modeliramo kot sistem masnih točk, je neuravnoteženost masno 
središče teh točk m odmaknjeno za razdaljo r od osi vrtenja rotorja. S pomočjo formule za 
centripetalno silo (enačba 1.1), 
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ugotovimo, da je sila, ki deluje na ležaje, premo sorazmerna z masnim središčem sistema 
masnih točk in oddaljenostjo od osi vrtenja rotorja ter s kvadratom obodne [v] oziroma kotne 
hitrosti []. 
 
Slika 1.2: Rotor kot sistem masnih točk z masnim središčem v točki m 




Obremenitev na ležajih se torej povečuje s kvadratom kotne in obodne hitrosti. 
Neuravnoteženost je ena izmed glavnih virov vibracij pri rotorjih, ki nastane že med samim 
proizvodnim procesom posameznih komponent sistema zaradi nehomogenosti materiala, 
toleranc obdelave in drugih nepravilnosti [2]. Po končni sestavi rotorja, če je ta sestavljen iz 
več komponent, se opravi meritev njegove neuravnoteženosti. Z dodajanjem uteži oziroma, 
kjer je to mogoče, brušenjem rotorja na točno določenih točkah, se njegovo vrtenje uravnoteži 
(masno središče točk se približa centru osi). S tem se zagotovi dolgotrajno in učinkovito 
delovanje izdelka preko celotne njegove pričakovane življenjske dobe. 
V nadaljevanju je najprej opisana fizikalna in matematična teorija nihanja teles, ki je 
povezana z nastankom in merjenjem vibracij. Sledi kratka zgodovina in opis 
turbokompresorjev ter obravnava senzorjev, ki se jih uporablja pri merjenju 
neuravnoteženosti. Na koncu je še opis razvoja merilne naprave in preizkus njenega delovanja 
z digitalnim osciloskopom z možnostjo spektralne analize. 
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2. Osnove vibracij 
 
 Vibracije so nihanja mehanskih sistemov ali posameznih delov strukture. Lahko so 
lastne oziroma naravne in vsiljene. Pri prostih vibracijah ni zunanje sile, ki bi delovala na 
strukturo in je nihanje odvisno samo od začetnega odmika ali hitrosti, ki jo damo sistemu. Če 
pa na sistem deluje zunanja sila, je njegovo nihanje vsiljeno in odvisno od nihanja te sile. 
Poznamo periodične, neperiodične in naključne vibracije. Pri periodičnih se nihanje ponavlja 
v enakih časovnih intervalih, medtem ko pri neperiodičnih in naključnih ne moremo natančno 
določiti periodo nihanja. Amplituda prostega nihanja realnih struktur se s časom zmanjšuje. 
Del energije se izgubi zaradi dušenja. 
 Vibriranje struktur se prenaša na okoliški zrak, kar občutimo kot zvok oziroma hrup. 
Prenaša se tudi preko raznih medijev na druge strukture. Frekvenca vibracij je v spodnjem 
frekvenčnem področju do približno 1000 Hz. Močne vibracije imajo frekvenco infra zvoka 
pod 20 Hz. Teh vibracij ne slišimo, jih pa občutimo kot tresljaje. Delujejo lahko v različnih 
smereh, zato jih analiziramo v vseh treh smereh koordinatnega sistema (x, y, z). Navadno je 
amplituda nihanja največja v smeri osi z, ker se tej komponenti sile prišteje še gravitacijska 
sila [3, str. 3-5]. 
 
2.1 Harmonično nihanje 
 
 Gibanje teles, ki se periodično ponavlja, imenujemo nihanje. Pri linearnem nihanju je 
časovna odvisnost koordinate x podana z enačbo (2.1): 
 
     )sin()( 00   tAtx  .    (2.1) 
 
Oznake pomenijo: 
A0 - amplituda nihanja 
ω0 - krožna frekvenca 
δ - fazni premik 
 
Nihajni čas T je čas enega nihaja (slika 2.1) in je povezan s krožno frekvenco ω0 z enačbo: 






Slika 2.1: Grafični prikaz sinusnega nihanja 
(preslikano iz [4]) 
 
Hitrost vx(t) in pospešek ax(t) pri harmoničnem nihanju dobimo z odvajanjem koordinate x(t) 
po času (enačbi 2.2 in 2.3). 
 
    )cos()( 000   tAxtvx      (2.2) 
 
    )sin()( 00
2
0   tAxvta xx     (2.3) 
 
Iz tega sledi diferencialna enačba harmoničnega nihanja (2.4): 
 
    0
2
0  xx  .       (2.4) 
 
Splošna rešitev enačbe 2.4 je enačba 2.1, pri čemer sta konstanti A0 in δ določeni z začetnimi 
pogoji x(0) in )0(x  [4, str. 18-19]. 
 
2.1.1 Vzmetno nihalo 
 
 Na sliki 2.2 vidimo primer vzmetnega nihala. Masa m je preko vzmeti pritrjena na 
steno in drsi brez trenja po podlagi. Sila teže mg, ki deluje na podlago je enaka sili podlage Fp, 
zato je vsota navpičnih sil enaka nič. Na telo deluje samo sila vzmeti Fv = –k x, kjer je k 






Slika 2.2: Nihalo na vijačno vzmet 
(preslikano iz [4]) 
 
Po drugem Newtonovem zakonu je ta sila enaka produktu mase telesa in pospeška amF

  
oziroma, če pospešek zapišemo kot drugi odvod raztezka x, dobimo diferencialno enačbo 2.5. 
 









x     (2.5) 
 




0  ali m
k0 . Temu novemu 
parametru pravimo lastna krožna frekvenca nihala. Vzmetno nihalo je torej harmonično 
nihalo, ki niha z nihajnim časom 
k
mT 2  [4, str. 89-90]. 
 
2.1.2 Energija harmoničnega nihala 
 
 Hitrost mase pri harmoničnem nihanju izračunamo iz enačbe 2.2 in če poenostavimo 
pisanje za fazni premik δ = 0, dobimo kinetično energijo mase (2.6): 
 

























Wk  . Prožnostna energija 











Wpr  .     (2.7) 
 
Energija celotnega nihala je vsota kinetične energije mase in prožnostne energije vzmeti (2.8): 
 













WW prk   .   (2.8) 
 
Na sliki 2.3 je prikazan časovni potek posameznih energij in njune vsote. Vidimo, da sta 
kinetična energija in prožnostna energija vzmeti zamaknjeni za fazni kot 90°, kar pomeni da 




Slika 2.3: Časovni potek kinetične Wk in prožnostne energije Wpr, ter njune vsote 
(preslikano iz [4]) 
 
Energija celotnega nihala se torej ohranja, je časovna konstanta. Pravimo tudi, da se kinetična 




2.1.3 Dušeno nihanje 
 
 Pri opisu harmoničnega nihala smo zanemarili vse zunanje vplive na sistem. V 
dejanskih sistemih je vedno prisotna neka sila, ki se upira gibanju. Ta je lahko trenje telesa s 
podlago, zračni upor ali viskozni upor v tekočinah. Primeru nedušenega nihanja sedaj dodamo 
še silo upora (slika 2.4), ki je sorazmerna s hitrostjo nihajočega telesa vmFu

2 . Trenje s 
podlago tudi tokrat zanemarimo, zato je vsota navpičnih sil še vedno enaka. V vodoravni 
smeri je vsota sil enaka (enačba 2.9): 
 
   amFF uv

      sledi:    xmxmkx   2 .   (2.9) 
 




Slika 2.4: Dušeno nihanje telesa z maso m, na katero deluje sila upora Fu 
(preslikano iz [4]) 
 
Ko preuredimo enačbo 2.9, dobimo diferencialno enačbo dušenega nihanja 
02
2
0  xxx  . Rešitev je v obliki funkcije 
tetytx  )()(  in dobimo 
  0)( 220  yye t   . Ker je 0 te  , mora biti 0)( 220  yy  . To je harmonično 
nihanje s krožno frekvenco )(' 2
2
0   . Končna rešitev je enačba 2.10: 
 
    )'sin()( 0 




Za dušeno nihanje je značilno, da se amplituda eksponentno znižuje s časom, krožna 
frekvenca ω' je manjša od lastne krožne frekvence ω0 in če je β ≥ ω0 nihanje izzveni še pred 




Slika 2.5: Dušeno nihanje z eksponentnim zmanjševanjem amplitude 
(preslikano iz [4]) 
 
 
2.1.4 Vsiljeno nihanje 
 
 Nihanje vsakega realnega sistema je dušeno in po določenem času izzveni. Če sistemu 
z neko zunanjo silo dovajamo energijo, pravimo temu nihanju vsiljeno nihanje. Na primer, 
nihalu stenske ure dovaja energijo utež, ki ima shranjeno potencialno energijo. Slika 2.6 








Slika 2.6: Prikaz vsiljenega nihanja z zunanjo silo F(t) 
(preslikano iz [4]) 
 
Krožna frekvenca sile F(t) je ω in ob upoštevanju dušenja je vsota sil enaka 
xmtFxmkx    sin2 0 . Enačbo preuredimo v diferencialno enačbo vsiljenega nihanja 
(enačba 2.11): 
 
    t
m
F
xxx  sin2 0
2
0   .             (2.11) 
 
Rešitev enačbe 2.11 sta fazni premik δ med nihanjem mase in vsiljene sile (enačba 2.12) in 
amplituda x0 nihanja mase (enačba 2.13). 
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x             (2.13) 
 
Sistem niha s frekvenco enako tisti vsiljene sile, fazni premik δ in amplituda x0 pa sta odvisna 
od koeficienta dušenja β in frekvence ω vsiljene sile. Na slikah 2.7 in 2.8 sta prikazani fazna 






Slika 2.7: Fazna krivulja vsiljenega nihanja 




Slika 2.8: Resonančna krivulja vsiljenega nihanja 







Moč, ki jo dovajamo sistemu z vsiljeno silo je: 
)cos(sin)()()( 00   txtFtvtFtP . Povprečna moč pa je opisana z enačbo 2.14: 
 



















.            (2.14) 
 
S pomočjo fazne in resonančne krivulje ter enačbe moči pridemo do naslednjih zaključkov za 
frekvenco vsiljenega nihanja: 
 
 ω << ω0, odmik nihala sledi sili, hitrost pa je v faznem zaostanku π / 2 za silo in 
povprečna moč, ki mu jo dovajamo teži proti 0. 
 ω ~ ω0, frekvenca vzbujanja je blizu lastni frekvenci nihala. To je t.i. resonančno 
vzbujanje. Če nižamo faktor dušenja proti nič, amplituda prične naraščati proti 
neskončnosti. Odmik je premaknjen za π / 2 glede na silo, medtem ko je hitrost v fazi 
s silo. V vsakem trenutku sila pospešuje nihanje in amplituda močno naraste. 
 ω >> ω0, amplituda nihanja je zelo majhna in je v nasprotni fazi s silo in tudi 
povprečna dovedena moč teži proti nič [4, str. 96-99]. 
 
Vzbujanje sistemov s frekvenco blizu lastni frekvenci lahko privede v skrajnih primerih do 
katastrofalnih posledic. Amplituda postaja z vsakim nihajem vsiljene sile vse večja in pri 
nizkem dušenju lahko ta doseže vrednosti, katerih objekt ne more več prenesti, zato se uniči. 
Znani primer je viseči most v Ameriki, ki se je leta 1940 zrušil prav zaradi tega po samo štirih 
mesecih od otvoritve. Bočni veter je namreč vzbujal nihanje mostu z njegovo lastno 
frekvenco in ta je na koncu popustil. 
 
2.1.5 Kritične krožne frekvence rotorjev 
 
 Tudi rotorji, kot vsi mehanski sistemi, imajo lastno frekvenco nihanja ω0 ali zven, ki 
ga izzovemo z udarnim testom pri mirujočem rotorju. Če rotor zavrtimo s krožno frekvenco, 
ki je enaka lastni frekvenci, se prične ta zvijati (slika 19 1.) in preide v stanje resonance enako 
kot pri vsiljenem nihanju. Tej krožni frekvenci pravimo prva kritična krožna frekvenca. Druga 
kritična krožna frekvenca se pojavi pri 2,5 do 4 krat višji od prve, kar ni popoln mnogokratnik 
te. To je odvisno od oblike preseka rotorja ter od načina in lokacije vpetja na ohišje. Enako 
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velja za vse naslednje kritične krožne frekvence Na sliki 19 je prikazano upogibanje rotorja 




Slika 2.9: Upogibanje rotorja pri. prvi (1.), drugi (2.) in tretji (3.) kritični krožni frekvenci 
(preslikano iz [2]) 
 
Slika 2.10 prikazuje fazno in resonančno krivuljo nihanja rotorja, ki sta podobni krivuljama 




Slika 2.10: Fazna in amplitudna krivulja nihanja rotorja 
(preslikano iz [2]) 
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Pri kritični krožni frekvenci, kot pri resonančni frekvenci, se amplituda nihanja zelo poveča in 
faza se zamakne za 90°. Med prvo in drugo kritično frekvenco se amplituda zmanjša, faza pa 
se zamakne še za dodatnih 90°. Dušenje amplitude nihanja rotorja je zagotovljeno z ležaji, s 
katerimi je ta pritrjen na ohišje in ti morajo biti pravilno dimenzionirani. Vsekakor je bolje, da 
so obratovalne krožne frekvence rotorjev za 20 % stran od kritičnih in če je prehod preko teh 
hitrosti potreben, naj bo čim hitrejši. Težave lahko nastanejo tudi pri spreminjanju 
načrtovanih lastnostih rotorja, kot so trdota ali masa, kar spremeni njegove kritične krožne 
frekvence. To lahko privede do hudih posledic in v skrajnem primeru do samouničenja stroja, 
v katerem je rotor vgrajen [2, str. 53-55]. 
 
2.2 Preslikava iz časovnega v frekvenčni prostor 
 
 Zapletene časovne funkcije lahko izrazimo kot vsoto enostavnih. Pri spektralni analizi 
so te osnovne funkcije harmonične funkcije, množico teh funkcij imenujemo spekter, 
posamezne komponente pa harmonske komponente. Periodične funkcije lahko zapišemo kot 
neskončno vsoto kosinusnih in sinusnih funkcij. Ta vsota se imenuje Fourierjeva 
trigonometrična vrsta po francoskem matematiku in fiziku Jean-Baptiste Joseph Fourijeru 
(1768 - 1830). Vrsta je še vedno časovna funkcija, zato združimo paroma kosinuse in sinuse 
enakih frekvenc in dobimo amplitudni spekter. Slika 2.11 prikazuje kako iz vsote dveh 
sinusnih funkcij dobimo zapletenejšo časovno funkcijo (slika 2.11 a in b ) ter potek amplitude 






Slika 2.11: Prikaz dveh različnih sinusnih signalov a), njune vsote b), grafični prikaz prehoda 
iz časovnega v frekvenčni prostor c) ter časovna funkcija d) s pripadajočim amplitudnim 
spektrom e) 
(preslikano iz [2]) 
 
2.2.1 Fourijerjeva trigonometrična vrsta 
 
 Periodično funkcijo f(t) s periodo T zapišemo kot neskončno vsoto kosinusnih in 
sinusnih funkcij v obliki Fourierjeve vrste (enačba 2.15): 
 











kjer je ω1 osnovna frekvenca, dana s periodo vzbujanja T, ω1 = 2π / T. Frekvence kosinusnih 
in sinusnih funkcij 1ω1, 2ω1, 3ω1,… so celoštevilčni mnogokratniki osnovne frekvence ω1, 
pravimo jim harmonske frekvence ωn. Neskončni množici enosmernega člena in harmoničnih 
funkcij, ki v vsoti predstavljajo funkcijo f(t), pa pravimo spekter periodičnega signala. 
Koeficiente a0, an in bn izračunamo tako, da enačbo 2.15 množimo s )cos( 1tk  oziroma 
)sin( 1tk  in jo integriramo preko ene periode (enačba 2.16): 
 

































 .   (2.16) 
 
Ko integriramo preko periode T je izhodišče τ poljubno, največkrat odvisno od oblike funkcije 
0 ali –T / 2. Za numerični izračun Fourirjeve vrste funkcijo f(t) aproksimiramo s končno vrsto 
v obliki (enačba 2.17): 
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Slika 2.12: Približek pravokotne funkcije s 5, 19 in 199 členi vrste 




2.2.2 Amplitudni in fazni spekter 
 
 Pri Fourierjevi vrsti za vsako harmonsko frekvenco seštevamo kosinusni in sinusni 
člen, ki sestavljata harmonsko komponento funkcije. Če člene z enako frekvenco paroma 
združimo, dobimo zapis: )cos()sin()cos( 111 nnnn tnctnbtna   . Enosmerni 
komponenti pa samo preuredimo simbol, ker nima para: a0 = c0. Amplitudo in faze n-te 
harmonske komponente v povezavi s koeficienti trigonometrične vrste, zapišemo kot: 
 amplituda    
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predznak + pri π vzamemo za bn < 0. Funkcijo f(t) nato zapišemo v obliki vrste, ki jo 
predstavlja enačba 2.18: 
 







nn tncctf  .            (2.18) 
 
Tako amplitudni kot fazni spekter grafično predstavimo v obliki diagrama, sestavljenega iz 
črt. Vsaka črta predstavlja amplitudo oziroma fazo posameznih harmoničnih funkcij pri 
diskretnih harmonskih frekvencah. Tem diskretnim spektrom pravimo tudi črtasti spektri. Pri 
proučevanju časovnih funkcij nas zanima predvsem njihov amplitudni spekter. Velikost 
posameznih spektralnih komponente nam pove kakšen frekvenčni pas zaseda funkcija za 
predpisano natančno aproksimacijo. Komponente z relativno majhnimi amplitudami lahko 
zanemarimo. Na sliki 2.13 je primer časovne funkcije, na sliki 2.14 pa njen pripadajoči 













Slika 2.14: Amplitudni in fazni spekter funkcije iz slike 2.13 






 Turbostroji so energetski stroji, ki pretvarjajo eno obliko energije v drugo. Pri 
pogonskih energetskih strojih (turbine in motorji) se energija medija zmanjšuje, medtem ko se 
pri delovnih energetskih strojih (ventilatorji, kompresorji, črpalke) energija medija povečuje. 
Ti delovni energetski stroji so si med seboj podobni tako po zgradbi kot po delovanju, ne 
glede na agregatno stanje medija (voda, zrak ali plin), kateremu dovajajo mehansko energijo. 
 Ventilatorji so vedno v turbo izvedbi kot centrifugalni oziroma radialni (slika 3.1) ali 
aksialni (slika 3.2). Pri radialnih ventilatorjih se tok zraka obrne za 90° od vstopa do iztopa, 




Slika 3.1: Centrifugalni ventilatorji: a) rotor z nazaj zaviti lopaticami, b) rotor z radialnimi 
lopaticami, c) rotor z naprej zavitimi lopaticami, d) rotor prečnega ventilatorja z naprej 
zavitimi lopaticami in e) Teslin ventilator 




Slika 3.2: Aksialni ventilatorji: a) propelerni ventilator zunaj cevi, b) ventilator v cevi in 
c) ventilator z vodilnimi lopaticami v cevi 




Turbokompresorji so v glavnem izvedeni z radialnimi lopaticami (slika 3.1 b ) z značilno hitro 
tekočo (do 150 000 min
-1
 in več) kompaktno izvedbo, ki se uporablja predvsem pri tlačno 
polnjenih motorjih z notranjim izgorevanjem [3, str. 63-64]. 
 
3.1 Avtomobilski turbokompresorji 
 
 Večina poznavalcev iznajdbo turbokompresorja pripisuje švicarskemu inženirju Alfred 
Buechi-ju. Slednji je leta 1905 patentiral motor, ki je imel na skupni osi pritrjeno aksialno 
turbino in kompresor. Čeprav podobnosti s turbokompresorji v pravem pomenu besede ni 
bilo, je njegova ideja postavila temelje za razvoj podsistemov motorjev z notranjim 
zgorevanjem, ki bi povečali njihovo moč. Med prvo svetovno vojno so inženirji ugotovili, da 
lahko s pomočjo kompresorjev kompenzirajo izgubo moči letalskih batnih motorjev, zaradi 
upada zračnega tlaka na večjih nadmorskih višinah. Tako so lahko piloti leteli višje in hitreje. 
Po vojni se je razvoj nekoliko upočasnil, ampak se ni ustavil. Tako so bile za časa druge 
svetovne vojne odpravljene določene pomanjkljivosti turbokompresorjev. Večina bojnih letal 
je bila takrat opremljenih z njimi. 
 Po vojni je bila uporaba turbokompresorjev zanemarljiva, z gospodarskim okrevanju 
držav pa se je povpraševanje po močnejših delovnih strojih povečalo. Proizvajalci teh strojev 
so se zato pričeli posluževati turbokompresorjev, da so lahko pri nespremenjenih dimenzijah 
pogonskih motorjev povečali njihovo moč [6, str. 9-10].  
 V avtomobilski industriji se je uporaba turbokompresorjev povečala šele v 70-ih in 80-
ih letih prejšnjega tisočletja, predvsem zaradi vse večjega zanimanja javnosti za avto-moto 
šport. Takratni dirkalniki formule 1 so namreč dosegali specifične moči do 700 kW na liter 
delovne prostornine motorja. Vendar je veljalo, da so le športni modeli avtomobilov bili 
opremljeni s turbokompresorji. V današnjih časih se je trend zaradi ekoloških zahtev za 
zmanjšanje izpustov strupenih plinov obrnil in je skoraj vsak motor na notranje zgorevanje v 
turbo izvedbi. 
 Turbokompresor je turbostroj, sestavljen iz pogonskega energetskega stroja (turbina) 
in delovnega energetskega stroja (kompresor). Turbina se vrti v ohišju, narejenem iz litega 
železa zaradi visokih temperatur, ki jih dosežejo izpušni plini (tudi do 1000 °C). Ti vstopajo v 
ohišje v radialni smeri in izstopajo v aksialni. Mehanska energija turbine se nato prenese 
preko skupne osi na kompresor. Ta črpa zrak v aksialni smeri in ga izpihuje v radialni smeri. 
Ohišje in lopatice kompresorja so izdelani iz aluminijeve zlitine, saj je temperatura zraka 
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bistveno nižja od temperature izpuha motorja. Lahka konstrukcija lopatic tudi zagotavlja 
nizko vztrajnost kompresorskega rotorja, ki je pomembna za čim hitrejše pospeševanje vrtenja 




Slika 3.3: Notranja sestava turbokompresorja 
(preslikano iz [6]) 
 
Skupna os se vrti v drsnem ležaju oziroma dveh ležajih, ki sta vstavljena v sredinsko ohišje. 
Za mazanje drsnih ležajev se uporablja motorno olje, ki je pod tlakom. Aksialne premike osi 
omejuje drsna podložka, ki je pritrjena na kompresorski strani ohišja. Na sredinsko ohišje sta 
pritrjena tudi turbinsko in kompresorsko ohišje. Slika 3.4 prikazuje drsne ležaje do katerih 







Slika 3.4: Prikaz rumeno obarvanih oljnih kanalov, ki služijo za dotok olja do drsnih ležajev 
(preslikano iz [6]) 
 
Dražje izvedbe turbokompresorjev imajo namesto drsnih ležajev kroglične. Prednosti so: 
nizek kotalni upor, manjša količina mazalnega olja (nižji viskozni upor) ter zmanjšan upor 
zaradi odstranitve aksialne podložke. Vse te lastnosti pripomorejo k hitrejši odzivnosti 
turbokompresorja. Na sliki 3.5 sta prikazani obe izvedbi ležajev. 
 
           
 
Slika 3.5: Drsni ležaji (levo) z aksialno podložko, kartuša s krogličnimi ležaji (desno) 











Slika 3.6: Sestavni deli turbokompresorja: 1 kompresorsko ohišje, 2 sredinsko ohišje, 3 
turbinsko ohišje, 4 kompresorski rotor in 5 turbinski rotor s skupno osjo 
(preslikano iz [6]) 
 
 
4. Zaznavala za merjenje vibracij 
 
 Za popis vibracij potrebujemo merljive fizikalne parametre. V ta namen se 
poslužujemo elektromehanskih zaznaval, ki vibracije pretvorijo v električne signale. Nato te 
signale filtriramo, da izločimo neželene šume ter omejimo frekvenčni pas, ki nas zanima in 
signale ojačimo. Vibracije se lahko odražajo kot tlačno valovanje delcev od izvora skozi stroj 
do zunanjih sten ali kot nihanje celotnega telesa. Parametri, ki jih merimo so pomik, hitrost in 
pospešek. Ti parametri so v medsebojni zvezi z odvajanjem oziroma integriranjem, zato s 
poznavanjem enega lahko izračunamo druga dva. Vse tri parametre lahko zanesljivo merimo, 
vendar so merilniki pospeškov najbolj uporabljeni, predvsem zaradi robustnosti in širokega 






4.1. Merilniki pospeškov 
 
 Merilniki pospeškov obstajajo v različnih izvedbah, od elektrodinamičnih in 
piezoelektričnih, do merilnikov na osnovi merilnih lističev. Najbolj so v rabi piezoelektrični 
merilniki [3, str. 186]. 
 
4.1.1 Elektrodinamični merilniki pospeškov 
 
 Elektrodinamični merilniki pospeškov dajejo izhodni signal, ki je sorazmeren s 
hitrostjo. Sestavljeni so iz mase in vijačne vzmeti, ki se gibljeta v nepredušnem ohišju 
napolnjenim z viskozno tekočino. Masa je permanentni magnet, katerega nihanje inducira 
električni tok v tuljavi, ki je ovita okoli ohišja merilnika. Tipična resonančna frekvenca nihala 
z visoko stopnjo dušenja je reda velikosti nekaj Hz. Elektrodinamične merilnike uporabljamo 
za frekvence, ki so višje od resonančne, vendar ne več kot reda nekaj 100 Hz. Poleg tega je ta 
merilnik občutljiv tudi na zunanje magnetno polje, zato se ga za merjenje vibracij le redko 
uporablja. Glavna prednost pa je nizka izhodna impedanca [3, str. 187]. 
 
4.1.2 Piezoelektrični merilniki pospeškov 
 
 Piezoelektrični merilnik je sestavljen iz mase, ki je pritrjena na kristal, vse skupaj pa je 
postavljeno v kovinsko ohišje. Merilnik pritrdimo na vibrirajočo strukturo. Sila deluje na 
ohišje, medtem ko zaradi vztrajnosti mase v merilniku ta pritiska na kristal. Pritiskanje in 
sproščanje kvarčnega kristala generira napetost med izhodnima sponkama, ki je 
proporcionalna mehanski obremenitvi kristala. Na sliki 4.1 je skica in električna shema 




Slika 4.1: Skica in električna shema merilnika pospeška 
(preslikano iz [3]) 
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Resonančna frekvenca merilnika je nedušena, zato moramo paziti, da omejimo merilno 
območje na frekvence nižje od resonančne. Prednost piezoelektričnega merilnika je tudi nizka 
izhodna impedanca. S tem izvzamemo večino težav, ki lahko nastanejo zaradi dolgih kablov. 




Slika 4.2: Primer piezoelektričnih merilnikov pospeškov z maso: 
a) 2,2 g, b)13 g, c)11 g in d) 54 g 
(preslikano iz [3]) 
 
4.1.3 Načini pritrditve merilnikov pospeškov 
 
 Za natančno merjenje vibracij pri visokih frekvencah je zelo pomembna pravilna 
pritrditev merilnika na vibrirajočo strukturo. Na sliki 4.3 vidimo več možnih načinov 
pritrditve: pritrditev s privijačenjem (slika 4.3 a), z uporabo magneta (slika 4.3 b), z 
lepljenjem z lepilom, voskom ali dvostranskim lepilnim trakom (slika 4.3 c) in z ročnim 
pritiskom sonde na površino vibrirajočega objekta (slika 4.3 d). Magnetni in kontaktni način 
sta prikladna, ker lahko hitro spreminjamo pozicijo merjenja, vendar znatno zmanjšata 
frekvenčni razpon merilnika. Enako velja tudi pri lepljenju, ker elastičnost lepila vnaša v 
sistem merilnika svojo resonančno frekvenco, ki je nižja od samega merilnika. Zato je 
pomembno, da je plast lepila čim tanjša. Pri visokih frekvencah lahko postanejo lastnosti 
lepila nelinearne, kar se še dodatno poslabša, če pride do spremembe temperature. Najboljša 
je pritrditev merilnika s privijačenjem, ker je montaža pravokotna na površino. Poleg tega 
toga pritrditev ne znižuje resonančne frekvence merilnika, zato je njegov odziv uporaben tudi 
do 20 000 Hz. Slabost vijačenja je v tem, da je merilnik permanentno montiran na stroj 
oziroma za vsako spremembo lokacije, moramo izvrtati novo luknjo. Na sliki 4.3 e je prikazan 
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odziv piezoelektričnega merilnika pospeška v odvisnosti od načina pritrditve na podlago 




Slika 4.3: Odziv merilnika pospeška pri različnih načinih montaže 
(preslikano iz [3]) 
 
4.1.4 Frekvenčni odziv merilnika pospeška 
 
 Na sliki 4.4 je prikazan tipični frekvenčni odziv merilnika pospeška s piezoelektričnim 
kristalom z logaritemsko ordinatno osjo v dB. Njegovo uporabno področje se nahaja pod 
resonančno frekvenco, kjer je odziv skoraj vodoravna črta. Pri zelo nizkih frekvencah je 









Slika 4.4: Tipični frekvenčni odziv piezoelektričnega merilnika pospeška 
(preslikano iz [3]) 
 
4.1.5 Prečna občutljivost merilnika pospeška 
 
 Pospešek ima komponente v vseh treh smereh koordinatnega sistema. Obstajajo 
merilniki, ki lahko merijo istočasno vse tri komponente pospeška, večina pa je narejenih tako, 
da merijo pospešek samo v eni smeri. Navadno je smer meritev pravokotna na površino, na 
katero je merilnik pritrjen. Dušenje v drugih dveh smereh imenujemo razmerje prečne 
občutljivosti (ang. Transverse Sensitivity Ratio - TSR). Definirano je kot (enačba 4.1): 
 




    /
    /
     (4.1) 
 
Tipične vrednosti TSR so reda velikosti 1 do 5 % in nihajo do frekvence 2000 Hz 
[3, str. 191]. 
 
4.1.6 Vpliv mase merilnika pospeška 
 
 Kot smo že omenili zgoraj, je uporabno frekvenčno področje piezoelektričnega 
merilnika pospeška pod njegovo resonančno frekvenco. Slednja je določena z njegovo maso. 
Hitrost vibriranja podlage v0, na katero je merilnik pritrjen, se zmanjša na v1 zaradi dodatne 












1 .     (4.2) 
Oznake pomenijo: 
Z - mehanska impedanca merjenca v točki montaže merilnika pospeška [Ns/m], 
m - masa merilnika pospeška [kg], 
ω - krožna frekvenca [rad/s]. 
 
Povprečna impedanca večine lastnih nihanj se pri ploščah približuje čistemu uporu Rp. To 
pomeni, da je vibracija širokopasovna in vzbuja mnoga lastna nihanja plošče. Povprečna 
impedanca plošče Zp je (enačba 4.3): 
 
    [Ns/m]         
3
4 2hcRZ Lppp  .    (4.3) 
Oznake pomenijo: 
ρp - gostota materiala plošče [kg/m
3
], 
cL - hitrost longitudinalnega valovanja v plošči [m/s], 
h - debelina plošče [m]. 
 
Če je Zp v enačbi 4.2 enak ωm, je za mnoga lastna nihanja v plošči razmerje v1/v0 pod 3 dB. 
Frekvenco, pri kateri je odmev pod 3 dB, dobimo z enačbo 4.4: 
 










 .    (4.4) 
 
Na sliki 4.5 vidimo kako se spreminja frekvenčni odziv merilnika pospeška, če merilnik z 






Slika 4.5: Odziv plošče z merilnikom pospeška različnih mas. 
Celotna masa je vsota mase merilnika, 
mase pritrditvenega člena, mase sponk 
in dela kabla v bližini merilnika 
(preslikano iz [3]) 
 
Za primer vzemimo merilnik z maso 10 g in aluminijasto ter jekleno ploščo debeline 1,6 mm 
Pri aluminiju lahko merimo vibracije s frekvenco do 1200 Hz, pri jeklu pa do 3500 Hz. Za 
merjene vibracij do 6000 Hz, bi morali za aluminijasto ploščo uporabiti merilnik z maso nižjo 
od 2 g,. Za isti merilnik pa je pri jeklu frekvenčno območje trikrat širše (do 18 000 Hz) kot pri 
aluminiju [3, str. 191-192]. 
 
4.1.7 Akustična občutljivost merilnika pospeška 
 
 Merilnik pospeška se odziva na vibracije ter tudi na zvok. Akustično polje lahko 
povzroči vibracije, ki delujejo mehansko na kristal, ali pa povzroči zvok znotraj ohišja, ki 
deluje kot tlak na kristal. Posebne enote za izražanje akustične občutljivosti še ni, zato se 
uporablja izhod merilnika v gramih RMS, ko je ta izpostavljen zvočnemu tlaku 150 dB 
(6300 μBar) ali 74 dB (1 μBar).  
 Če merimo odmev strukture na akustično polje, je pogosto pomemben podatek o 
akustični občutljivosti merilnika pospeška Za natančne meritve mora biti struktura merjenca 
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občutljiva na to polje, sicer bo meritev posledica le akustične občutljivosti merilnika. Tipična 
občutljivost merilnika pospeška na piezoelektrični kristal je zelo odvisna od njegove sestave 
in se giblje med 0,01 in 1 g RMS, pri zvočnem tlaku 150 dB [3, str. 192]. 
 
4.1.8 Občutljivost merilnika pospeška 
 
 Občutljivost merilnika pospeška je izražena v milivoltih [mV] na enoto gravitacijskega 
pospeška g, ki znaša 9,81 m/s
2
. Tipične vrednosti za občutljivost merilnika pospeška so od 
1 mV/g do 1 V/g. Veliki merilniki imajo visoko občutljivost, vendar so uporabni samo pri 
nizkih frekvencah. Nasprotno imajo majhni merilniki nizko občutljivost in so uporabni v 




5. Postopek uravnoteženja 
 
 S postopkom uravnoteženja diskov in rotorjev skušamo ugotoviti pozicijo 
ekscentričnosti masnega središča rotorja od središča vrtenja ter njegovo velikost. Z 
dodajanjem uteži oziroma z odstranjevanjem materiala približamo ti dve središči, kar 
zagotavlja mirno delovanje brez večjih obremenitev ležajev. Statično to naredimo tako, da 
postavimo os diska na dve vzporedni, vodoravni tirnici in ga spustimo, da zavzame stabilno 
lego. Pri tem se težji del diska obrne navzdol. Poskusno dodajamo uteži na nasprotno stran 
diska, dokler ne dosežemo stabilnega stanja v kateremkoli položaju.  
 Statična metoda uravnoteženja tankih diskov ni zadovoljiva pri širših diskih oziroma 
rotorjih. Na sliki 5.1 je primer idealnega rotorja, popolnoma uravnoteženega, ki ima masno 
središče na osi vrtenja. Če postavimo enaki masi m1 in m2 na dve simetrično nasprotni točki 
na rotorju, ostane masno središče le tega nespremenjeno. Zato je rotor še vedno v statičnem 





vrtilni moment okrog središča rotorja, kar povzroči precesijo njegove osi. Pravimo, da je rotor 




Slika 5.1: Idealni rotor z dodanima masama m1 in m2 
(preslikano iz [7]) 
 
Statično ali dinamično neuravnoteženost lahko vedno popravimo s postavitvijo uteži na dveh 
ploskvah I in II, ki sta zaradi dostopnosti navadno postavljeni na obeh koncih rotorja (slika 
5.2). Temu postopku uravnoteženja pravimo dvoploskovno uravnoteženje (angl. two plane 
balancing). Kot primer vzemimo idealni rotor, na katerega pritrdimo utež z maso 4 g na eno 
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četrtino dolžine od ploskve I in utež z maso 3 g v sredino rotorja zamaknjeno za 90° v 
primerjavi s 4-gramsko utežjo. Za statično uravnoteženje rotorja obravnavajmo vsako utež 
posebej. Da izničimo učinek 4-gramske uteži na premik masnega središča iz osi, postavimo v 
ploskvi I 3-gramsko utež na obod rotorja nasproti 4-gramske in 1-gramsko utež v ploskvi II 
prav tako nasproti 4-gramske. Enako naredimo za 3-gramsko utež s postavitvijo dveh 1,5-




slika 5.2: primer dvoploskovnega uravnoteženja 
(preslikano iz [7]) 
 
Pri vrtenju, kompenzacijski uteži na posameznih ploskvah povzročijo sili (slika 5.2 levo in 5.2 
desno), ki delujeta v različnih smereh. Če ti dve uteži združimo v eno in jo postavimo na obod 
rotorja zamaknjeno za kot α (slika 5.2, ploskev I) oziroma β (slika 5.2, ploskev II), je učinek 
novo nastale sile enak. Masa nove uteži je sorazmerna z velikostjo nove sile, katere velikost in 
smer izrazimo s paralelogramskim pravilom za seštevanje vektorjev. Primer lahko razširimo 
na poljubno število preostalih mas neravnotežja (angl. Residual unbalanced masses), ki jih 
uravnotežimo z dvema utežema postavljenima na ploskvi I in II. Te mase niso vnaprej znane, 
zato se poslužujemo strojev za dinamično balansiranje (angl. Dynamic balancing machine), da 
izmerimo njihove vrednosti [7, str. 232-234]. 
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6 Naprava za merjene dinamičnega neravnotežja 
 
 Po načrtih iz spleta [8] smo naredili napravo, ki omogoča enoploskovno merjenje 
dinamičnega neravnotežja. Namenjena je merjenju preostalih mas neravnotežja rotorjev, v 
našem primeru balansiranju turbinskega kolesa avtomobilskega turbokompresorja. Na sliki 




Slika 6.1: Merilna naprava za enoploskovno merjenje dinamičnega neravnotežja 
 
Naprava je zgrajena modularno, tako da jo lahko nadgradimo za dvoploskovno merjenje s 
podvojitvijo merilnega elementa. 
 Za določanje začetne pozicije rotirajočega merjenca smo eno od turbinskih lopatic 
pobarvali z belo barvo (slika 6.2), ki jo odčitavamo z optičnim senzorjem. Pulzi senzorja nam 






Slika 6.2: Posebej pobarvana turbinska lopatica 
 
6.1 Ohišje merilne naprave 
 
 Ohišje je izdelano iz 10 mm debele aluminijaste plošče. Zagotovljena je majhna teža 
in zadostna togost, da ne bi prihajalo do prevelikega popačenja meritev. Posamezni deli so bili 
izrezani s pomočjo stroja za vodni rez. Na sliki 6.3 je načrt elementov, narejen s programom 









Slika 6.4: Vodni rez elementov 
 
Slika 6.5 prikazuje sestavljen merilni modul. Os turbinskega kolesa sloni na nosilcu v obliki 









Nosilec je pritrjen na podnožje z 0,8 mm debelim vzmetnim jeklom, da se lahko giblje v 
vodoravni smeri. Črn okrogel profil iz ogljikovih vlaken je pritrjen na nosilec in prislonjen na 
merilni element pri strani. Merjenje izvajamo v vodoravni smeri, da izločimo gravitacijski 
pospešek, ki se prišteje radialnemu v navpični smeri. 
 
6.2 Merilni elementi z ojačevalnikom signala 
 
 Piezoelektrik je (keramični) material, ki je izpostavljen enosmernemu električnemu 
toku oziroma je polariziran. Ko električno polje odstranimo, je trajno električno polariziran in 
tudi deformiran v smeri električnega polja [9]. Če keramiko stisnemo ali raztegnemo, se bo 
električni naboj spremenil. Temu pojavu pravimo direktni piezoelektrični pojav. Za 
piezoelektrične snovi velja tudi obratno, da se pod vplivom električnega polja pojavi 
mehanska napetost ali deformacija (obratni piezoelektrični pojav). 
 Za zaznavanje vibracij smo uporabili diskasti piezokeramični pretvornik zvoka (slika 




Slika 6.6: Merilnik pospeška izdelan s piezokeramičnim pretvornikom zvoka 
 
Dobljen električni signal nato ojačimo s pomočjo operacijskega ojačevalnika LMC662. To je 
dvojni CMOS operacijski ojačevalnik podjetja National Semiconductor v DIL8 ohišju. Shemo 






Slika 6.7: Operacijski ojačevalnik LMC662 
(preslikano iz [10]) 
 
Električno shemo ter priključitvene sponke vidimo na sliki 6.8, tiskano vezje s pripadajočimi 




Slika 6.8: Električna shema vezja ojačevalnika signala 




     
                                            a)                                                           b) 
 
Slika 6.9: Postavitev elementov (a), negativ tiskanega vezja (b) 
(preslikano iz [8]) 
 
6.3 Pogon za turbino 
 
 Za pogon turbine smo uporabili brezkrtačni modelarski elektromotor (slika 6.10) s 
pripadajočim elektronskim krmilnikom, ki je preko gumijastega jermena povezan z osjo 
turbine. Na ohišje je pritrjen v spodnjem delu merilne naprave, zato napetost jermena ne 




Slika 6.10: Pogonski sklop 
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6.4 Optični čitalnik 
 
 Za optični čitalnik vrtljajev in zunanji prožilnik osciloskopa smo uporabili element 
proizvajalca SICK tipa WTB140-P132 (slika 6.11) [11]. Čitalnik ima nastavljiv domet 




Slika 6.11: Optični čitalnik 
 
Izhodiščna točka meritve oziroma fazni kot 0° se nahaja v vodoravni smeri pri merilniku 







Slika 6.12: Izhodiščni položaj turbine 
 




Slika 6.13: Odziv optičnega senzorja pri vrtilni frekvenci 45,87 Hz 





6.5 Digitalni osciloskop 
 
 Za izvedbo meritev smo uporabili digitalni osciloskop proizvajalca Rigol [12] (slika 
6.14), ki ima poleg dveh analognih vhodov tudi možnost priklopa zunanjega prožilnika. Na 
slednjega priključimo optični senzor. Za analizo frekvenčnega spektra signala uporabimo 





Slika 6.14: Prednja stran osciloskopa 




7. Izvedba meritev neuravnoteženosti turbine 
 
 Za izvedbo meritev smo imeli na razpolago turbinsko kolo srednje velikosti s 
premerom 65 mm, ki se vgrajuje v avtomobilske motorje do približno 300 kW moči. 
Maksimalna vrtilna hitrost, ki jo dosežejo taki turbokompresorji, se giblje nekje med 120 000 
in 150 000 vrtljaji na minuto, zato je ključnega pomena njeno natančno uravnoteženje. 
Proizvajalčeva toleranca za ta tip turbokompresorja je približno 0,01 gcm neuravnotežene 






Slika 7.1: Tovarniško uravnoteženje z brušenjem 
 
Zato smo neuravnoteženost simulirali z dodajanjem uteži. Zadostoval je že košček lepilnega 






Slika 7.2: Masa za simuliranje neravnotežja 
 
7.1 Časovni odziv 
 
 Pri vseh meritvah je vertikalno merilo na osciloskopu nastavljeno na 2 V na razdelek, 
čas pa na 5 ms na razdelek. Vključili smo tudi prikaz maksimalne vrednosti napetosti ter 
frekvence signala, da smo lahko spremljali hitrost turbine. Prožilnik začetka meritve (angl. 
trigger), smo nastavili na zunanji (EXT), izključili smo enosmerno komponento signala 
optičnega senzorja in proženje nastavili na padanje signala (ang. down slope). Občutljivost 
prožilnika je bila –16 mV, kar je vidno v desnem zgornjem kotu osciloskopovega 
prikazovalnika.  
 
 Prvo meritev smo izvedli tako, da smo lepilni trak nalepili na pozicijo 0° (slika 7.3).  
Z osciloskopa razberemo, da signal doseže maksimalno vrednost 3,6 V z zakasnitvijo 1 ms 
(slika 7.4). Vrtilna frekvenca je 38,9 Hz, kar je 2334 vrtljajev na minuto. Utež je že dovolj 
velika, da ustvari merljivo silo pri razmeroma nizkih vrtljajih. Potek postopka uravnoteženja 
je postopno zviševanje vrtljajev merjenca. Masa neravnotežja ni v naprej znana in posledično 
tudi sila, ki bi delovala na merilno napravo. Z zniževanjem mase neravnotežja v rotorju, 
zvišujemo vrtljaje slednjega (do določene meje) dokler se amplituda nihanja sile ne zvišuje 
več. V nadaljnjih meritvah je masa uteži fiksna, zato so vrtljaji turbine v območju med 2300 









Slika 7.4: Časovni odziv radialnega pospeška z 0° faznim zamikom uteži v primerjavi z 
referenco 
 
Iz enačbe (7.1) izračunamo fazni zamik radialnega pospeška, ki deluje na maso neravnotežja: 
 
      max360 tf  .






α………….fazni zamik neravnotežja [°] 
f…………..vrtilna frekvenca turbine [Hz] 
t(max)………časovni zamik maksimuma vhodnega signala [s]. 
 
Če vstavimo vrednosti za:  
  f = 38,91 Hz 
  t(max) = 0,001 s 
 Dobimo: 
  α = 14°. 
 
Rezultat je pričakovan, saj je s slike 7.3 vidno, da sta bela oznaka in lepilni trak nekoliko 
zamaknjena med seboj. 
 
 
 Naslednja meritev je izvedena pri uteži, postavljeni z 90° faznim zamikom za 












Slika 7.6: Časovni odziv radialnega pospeška z 90° faznim zamikom uteži v primerjavi z 
referenco 
 
Amplituda signala znaša 3,52 V z zakasnitvijo 6 ms pri vrtilni frekvenci 38,76 Hz (slika 7.6). 
 
Če vstavimo vrednosti v enačbo (7.1) za:  
  f = 38,76 Hz 
  t(max) = 0,006 s, 
 dobimo: 
  α = 83°43'. 
 
 











Slika 7.8: Časovni odziv radialnega pospeška s 180° faznim zamikom uteži v primerjavi z 
referenco 
 







Če vstavimo vrednosti v enačbo (7.1) za:  
  f = 41,32 Hz 
  t(max) = 0,012 s, 
 dobimo: 
  α = 178°30'. 
 















Slika 7.10: Časovni odziv radialnega pospeška z 270° faznim zamikom uteži v primerjavi z 
referenco 
 
Amplituda signala znaša 3,36 V z zakasnitvijo 19 ms pri vrtilni frekvenci 39,22 Hz (slika 
7.10). 
 
Če vstavimo vrednosti v enačbo (7.1) za:  
  f = 39,22 Hz 
  t(max) = 0,019 s, 
 dobimo: 
  α = 268°15'. 
 
 
 Iz dobljenih rezultatov odziva v časovnem prostoru vidimo, da je odčitavanje kota 
neravnotežja točno, občutljivost naprave pa preverimo v nadaljevanju po postopku 
uravnoteženja. 
 
7.2 Primerjava časovnega odziva pred in po postopku uravnoteženja 
 







Slika 7.11: Odziv uravnoteženega turbinskega kolesa 
 
Amplituda nihanja radialnega pospeška je le 720 mV, v primerjavi z neuravnoteženim 
odzivom, kjer je bila amplituda v povprečju 3,5 V. Faznega zamika pospeška se ne da 
natančno določiti, kar pomeni da je dobljen signal le šum sistema. Ko dosežemo tak nivo 
uravnoteženosti, lahko po korakih povečujemo vrtilno hitrost. S tem ugotovimo ali je še kaj 
preostale mase neravnotežja. 
 
7.3 Odziv v frekvenčnem prostoru 
 
 Osciloskop smo nastavili za prikaz tako v časovnem kot frekvenčnem prostoru 
(funkcija FFT). Meritev smo izvedli z uravnoteženim turbinskim kolesom. (Izbrani vrtilni 
frekvenci sta 39,53 Hz oziroma 2372 vrtljajev na minuto in 57,80 Hz ali 3468 vrtljajev na 











Slika 7.13: Frekvenčni odziv pri vrtilni frekvenci 57,80 Hz 
 
Amplitudni spekter signala priča o dobri uravnoteženosti turbine. Tudi pri višji vrtilni 
frekvenci ostane amplituda nihanja sile na ravni šuma naprave. V obeh primerih je vidna 
samo ena črta brez višjih harmonikov, ker ima zajeti signal obliko skoraj čistega sinusa. Višji 
harmoniki, bi nakazovali na težave povezane z resonančnimi frekvencami v sami strukturi 
naprave ali pogonu za turbino. Če bi bile amplitude teh harmonskih komponente dovolj 
velike, bi bila meritev nezanesljiva. Zaradi dimenzij in trdnosti materiala turbine tudi njenih 
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 Cilj diplomske naloge je bil izdelava in preizkus delovanja naprave za merjenje 
neuravnoteženosti avtomobilskega turbokompresorja. Posamezni komponenti, kot sta 
turbinsko kolo z osjo in kompresorsko kolo, sta že tovarniško uravnoteženi. Ko pa ju zložimo 
v celoto skupaj z ostalimi komponentami (podložke, ležaji, pritrditvena matica), vpeljemo 
dodatno neravnotežje. Slednje je lahko kar veliko pri današnjih majhnih turbokompresorjih, 
pri katerih znašajo vrtilne hitrostmi tudi čez 200 000 vrtljajev na minuto. Pri novih 
turbokompresorjih je to tako imenovano fino balansiranje izvedeno na koncu proizvodne 
linije. Ko turbokompresor obnavljamo (zamenjamo obrabljene ležaje), ga razstavimo na 
posamezne sestavne dele. Zaradi novih in drugače orientiranih obstoječih sestavnih delov na 
osi turbine, se pri ponovni sestavi poruši uravnoteženost turbokompresorja. Zato je potrebno 
ponovno fino uravnoteženje.  
 
 
 Meritve so pokazale, da lahko kljub izvedbi v samogradnji in cenovno dostopnim 
komponentam merilne naprave dosežemo zelo visoko občutljivost in točnost določanja 
faznega zamika sile, ki jo povzroča ekscentrično masno središče turbine. Naprava ima 
možnost nadgradnje za dvoploskovno merjenje neuravnoteženosti daljših rotorjev. Z 
nadaljnjimi izboljšavami same konstrukcije ali merilnih elementov lahko občutljivost naprave 
še povečamo. Možna posodobitev bi bila izdelava računalniškega vmesnika, ki bi uporabniku 
prikazoval dejansko vrednost pospeška in njegov fazni zamik v polarnem grafu z možnostjo 
prikaza postavitve in velikosti korektivnih uteži. 
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